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Поскольку корпус маховика будет подвижен, то и выходной вал также будет 
подвижен. Поэтому следует предусмотреть гибкий вал в трансмиссии модели. В качестве 
такой гибкой связи может выступать, например, резиновый вал.
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В предьщущей работе [1] было рассмотрено динамическое исследование движения 
рычажного механизма стенда для испытания гусениц с определением действительной скоро- 
сгн и ускорения входного звена. В данной работе ставится задача определения динамической 
к;.груженности подшипников рычажного механизма стенда с определением векторов дейст­
вия реакций.
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Рисунок 1. Внешние силы на рьиажном механизме стенда
Расчёт начинается с определения действительных скоростей и ускорений точек звень­
ев механизма по найденной скорости и ускорении £j входного звена -  кривошипа 1 (рис.
1). Подвижная рама стенда условно приведена к массе в точке В .
Действительные скорости V и со звеньев определяем по ранее рассчитанным в работе 
[1] аналогам скоростей U :
^  в ■ j 
Vs2,=Us2, - ą ;
^ S2y ~  ^  S l y  ■ ® 1 .
V = \v^^Sl y'^Slx^'^Sly .
9
S^3x ~^S3x '
S 3 y = ^S 3 y  •
Ч .  + ;
a? 2  = Ui\ • й>1 ; 
й^=С /з,-ец.
Действительные ускорения а  и е звеньев определяем по ранее рассчитанным аналогам 
ускорений W и аналогам скоростей U :
= +( / д, - г
^Ву = ■ Sx
^В -  yj^Bx + ^Ву j
^S2x = Щ гх ■ ^  ^S2x '
^S2y = Ws2y • + Us2y
^S3x = • <yf -f •
^S iy  ■= Щ зу ' ^  + ^S 3 y •^1
^S3 -  y j ^ x  ‘^ y >
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e-i -  W 21 й>1 +  и 21 1 »
£ і = Ц і - ( ^ +  ^зі • Sv
Внешние силы на звеньях, учитываемые при силовом расчёте:
-  момент сопротивления определяемый по экспериментально заданной характе­
ристике сил сопротивления, возникающих при закручивании шарнира трака гусеницы:
Mq =Mq((p^ )\
-  силы веса -  щ - g ,
где m^  -м ассы  элементов звеньев механизма.
При кинетостатическом методе расчёта без учёта сил трения (по принципу 
д’;\ламбера) определяются инерционные нагрузки Fv. Мщ подвижных звеньев:
Fu2x -  F ^ = - m ^ - a ^ \ Fu6x = >
ul у т 2 • "  S2 у ’ Fu3x
Fu(>x = -Шб  • й
•'пр = -Js2 '£г \
= —т а S3y ’
By
Далее отделяется статически определимая структурная группа второго класса звеньев 
2 -3 , а в местах отделения звеньев показываются реакции в кинематических парах со сто­
роны отделения отсоединённых звеньев (рис. 2).
Рисунок 2. Реакции в кинематических парах механизма
Методика аналитического силового расчета заключается в аналитическом решении 
уравнений равновесия звеньев и структурных групп в виде проекций сил на оси координат.
При записи уравнений моментов относительно точки В исходим из того, что момент 
силы относительно этой точки равен векторному произведению радиус-вектора F , соеди­
няющего точку В с точкой приложения силы F , .
Тогда система уравнений будет иметь вид:
2^Ьс + + F^  ^ + Л34, = 0;
^пу + Fjy + F^y + + Ящ  -  0;
(х^ -  Xs) ■ R2 xy -  (Уа -  Ув) • ^ 2ь  + Мг + ГХ52 -  х^)  • р2у -  ГД'52 ~  Ув) ' ^ 2» = 0; ( 1)
(хс -  ^в)  • 3^4>. -  (Ус -  Ув) • ^34» -  Мс + М 2 + ( X s 3 -  Х в )  • р2у ~ (Узъ ~ Ув) • ^Зх = 0,
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где -  F j^ 2'> ^ іу  -  ^u2 ^1>l x
Ръх = К ъ 1
Fex = К в; к  = Кв -  Q ;
^А’ Уа> В^> Ув> ^ С> Ус > ^ S2 > Ув2 > ^ S3> 3^ 53 "  координаты точек А, В, С, S:, S3.
Система из четырёх уравнений с четырьмя неизвестными (1) решается методом Гаус­
са по методике литературы [2].
По рассчитанным проекциям находятся модули реакций:
■^21 “  + 2^1у ’ 3^4 ~ -\1^ 34х + Ą
Полярные углы векторов реакций:
>2
"34у
/21 =
R21т . R
R
; ;^34 =  a rc tg
3 4  у
■21л R34 X
Внутреннюю реакцию /?2з =  “  ^32 во вращающейся паре В определяем из уравнения 
равновесия сил одного звена, например, звена 2.
■^21; ;  +  У гу  +  У ь у  +  у  23 у =  О *
Полная реакция R^i = ^/?23х + -^ гзт •
Также, для определения реакции ą в  кривошипе со стороны стойки 4, производился 
силовой расчёт входного звена с приложением реакции R1 2  =  ~  ^21 и уравновешивающего
момента М
ур
М = - R , + R 1ур ^  “ 12 л  ■ - ^ 1 2  т  ' Ув ~ u l  »
^ 1 4 л  + ^ 1 2 л = 0 ;
R\4 у +  ^ 1  +  У 12 у ~
R 14~ •
По указанной методике разработана программа динамического силового расчёта на 
языке Delphi 7, позволяющая получить графическую интерпретацию результата в виде годо­
графов реакций.
Расчёт рычажного механизма проводился при следующих исходных данньк:
-  размеры звеньев:
/, =/o^ = Q07425h; 
h  = I AB = 0,739 м ;
h
-  массы:
w , = 8,9 кг ; 
m 2 -  21,9 кг ; 
щ  =125 кг; 
щ  = 709кг;
-  средняя угловая скорость кривошипа o)i_ =  31,4
-  осевые моменты инерции Js относительно центров масс 5,.'
J 5] =  0,15 кг- м^\
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=0,49&сг-л< ;
У^з =  0,91л:г- л«^;
-  величина момента сопротивления Мс 
находится в диапазоне ±452 Нм
Результаты определения реакций в под­
линниках кривошипно-коромыслового механиз­
ма представлены на рисунке 3.
Из рисунка 3 следует: полярные диаграммы 
реакций в подшипниках А О пракгачески совпагшют 
из-за малой величины Gf, полярные диаграммы реак­
ций в подшипниках а и с  также близки по форме, что 
отражает хг^оактер их нагружения. Наибольшие вели­
чины реакций подшипников в положении № 9  при 
9 = 62°. В этом, наиболее нагруженном, положении
реакции ,4 « ,2 -L Л 23 * ^  34 > обу­
словлено конструктивной особенностью механизма 
:тагяжения. Следует также отметить, что все реакции, 
возникающие в подшипниках, изменяются с основной 
частотой /  =  ^  =  5Гц вращения кривошипа Рисунок 3. Полярные диаграммы нагруже­
ния подшипников
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Проблема экономии материальных и энергетических ресурсов в настоящее время 
приобрела особую актуальность в связи с изменившимися экономическими условиями хо­
зяйствования. Многие предприятия стремятся провести внедрение недорогостоящих, но ка­
чественных деталей для узлов трения. Одними из таких деталей являются подшипники 
скольжения на основе природного композиционного материала -  модифицированной прес­
сованной древесины. Применение их в узлах трения приводит к улучшению технико-
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